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摘 要

小型液压挖掘机主要用于城市等狭窄地区，代替人力劳动，在世界工程

机械市场，属于销量最大的工程机械产品之一。考虑到小挖的工作空间小、

作业地形复杂、方便操作、可控性要求高，就要求小挖具有良好的复合动作、

精简的液压系统以及优越的精细作业能力。博世力士乐公司开发的独立流量

分配系统(LUDV)为单回路系统，具有装配费用低、占用空间小、系统紧凑等

特点，仅用1台变量泵即满足了所有作业功能要求，同时小挖复合动作时各

负载相近，LUDV系统引起的能量损失较大挖少。

文中以样机Pz70．7的研发、设计、制造及试验为基础，对小型液压挖掘

机的液压控制系统进行研究。本机所采用的液压系统即为博世力士乐的带

LUDV控制的系统。文章从整机液压系统的设计入手，详细地分析了该液压

系统各组成部分的工作原理，并以此为基础，从两个方面分析了LUDV系统

的控制特性，一是针对理论分析，对节流控制系统、LS控制系统与LUDV

控制系统进行了详细的比较，得出在流量供应充足的情况下，LS系统与

LUDV系统都具有良好的控制特性；另一方面是利用动态仿真，运用AMESim

软件对饱和情况下的LS系统与LUDV系统进行动态仿真，仿真结果证明

LUDV系统比Ls系统的速度刚度好，与理论分析相符。并把此时的LUDV

模型按照样机的液压原理图进一步完善，外界的输入根据样机测试数据设定，

通过分析可知仿真结果与试验结果具有较好的一致性。

理论分析、AMESim仿真和样机测试结果充分说明了LUDV系统适合小

挖。因仿真结果是符合理论分析与测试结果，证明了仿真模型的准确性，为

挖掘机液压系统更完善的建模仿真与液压系统的进一步优化提供了设计参

考。AMESim软件的运用有利于挖掘机的系统设计与液压配件的选择，能充

分减少调试时间，因此本文提出了一种减轻设计人员劳动强度与提高效率的

设计方法。
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Abstract

The mini hydraulic excavator replace the manpower work is mainly used in

cabined area such as city,in the whole engineering machinery market，it belongs

to one of maximum sales volume engineering machinery products．Considered the

small working space，complex terrain，convenient operation and controllable of

the mini excavator,it requests mini excavators possess the good compound

movement，the simplification hydraulic system as well as superior fine work

ability．The LUDV control system of BOSCH REXROTH Corporation is the

single return route system and possesses characteristics of lower assembly

expense，taking smaller space，compact system and SO on，only one variable

displacement pump can be used to satisfy all functional requirements，

simultaneously various loads are approximate during the compound movements，

the energy loss caused by the LUDV system is smaller than the large excavator．

In the paper,based on the prototypical PZ70-7’S research，design，

manufacture and experiment，hydraulic control systems of the mini hydraulic

excavator were studied．We adopt the BOSCH REXROTH LUDV control system

in this prototype．Starting from the complete machine hydraulic system’S design，

the paper analyzed the operating principle of hydraulic system detailedly,then，

LUDV control characteristics was analyzed from two aspects．Firstly,in terms of

the theoretical analysis，the throttle control system，the LS control system and the

LUDV control system were compared detailedly,the results show,in the flow

unsaturated situation，the LS system and the LUDV system possess good control

characteristics；On the other hand，the dynamic simulation of LS system and the

LUDV system was carried on under the flow saturated situation using AMESim

Software，the simulation results conform to the theoretical analysis and

demonstrate that the LUDV system possess better speed rigidity than LS system．

Then the LUDV model was consummated ulteriorly according to hydraulic

schematic diagram of the prototype，the outside inputs were hypothesized

according to the basis prototyping testing data，it obtains that the simulation

results and the test results have good uniformity through the comparison．
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The theoretical analysis results，the AMESim simulation results and the

prototyping testing results show the LUDV system adapt to the mini excavator．

Because the simulation results conform to the results of the theoretical analysis

and the test，it proves that the simulation models are accuracy and it provides

design reference for modeling simulation of the complete machine hydraulic
system and optimization of hydraulic system．Using the software of AMESim is

propitious to design of hydraulic system and choice of hydraulic equipments and

call also reduce the debug time fully．So the paper provides a design method of

reducing the labor intensity and improving design efficiency．

key words：Mini Excavator；AMESim；LUDV；I S；Pressure Compensation
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本学位论文的主要创新点如下：

本论文的意义在于证明了LUDV控制系统的优良的复合动作能力。

不同于以往理论分析，本文从实际建模仿真到后面的样机测试，通过实

际的仿真曲线说明了各系统的复合运行情况，证明了LUDV控制系统是

满足小型挖掘机的工作要求。同时本仿真模型为液压系统的进一步优化

提供了设计参考，仿真与试验结果的相近得出利用AMESim仿真软件进

行液压系统设计的方法具有较强工程运用价值。
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第1章 绪 论

1．1 小型挖掘机简介

小型挖掘机主要用于城市、狭窄地区，代替人力劳动。主要作业是挖掘、

装载、整地、起重等，用于城市管道工程、道路、住宅建设、基础工程和园

林作业等n¨”。小型挖掘机体积小，机动灵活，并趋向于一机多能，配备多种

工作装置，除正铲、反铲外，还配备了起重、抓斗、平坡斗、装载斗、耙齿、

破碎锥、麻花钻、电磁吸盘、推土板、冲击铲、集装叉、高空作业架、铰盘

及拉铲等，以满足各种施工的需要。与此同时，发展专门用途的特种挖掘机，

如低比压、低嗓声、水下专用和水陆两用挖掘机等。总之它是一种多用途万

能型的城市建设机械。由于这种机械的特点很靠近人，因此在设计上除了要

求耐久性、可靠性和作业效率等，还需着重考虑人、机、环境的协调，特别

要注意以下几点“，：

1．安全性即机械作业过程中不要与周围的人和物相碰撞，防倾翻稳定

性好。

2．低公害即排放要求高、低震动、低噪音，声音要比较悦耳。

3．与周围环境能调和，形象要美观，形体和色彩不要引起人们不愉快

感，对人有亲和感。

4．尽量扩大其使用功能，可装多种附属装置，应成为城市万能型工程

机械。

5．操纵简便，任何人一学就会，都能操纵。

小型挖掘机具有中型挖掘机的多项功能，又具有便于运输、能耗低、灵

活、适应性强等优势，非常适用于空间狭小的施工场地作业，而且价格低、

质量轻、保养维修方便，所以在小型土石方工程、市政工程、路面修复、混

凝土破碎、电缆埋设、自来水管道的铺设、园林栽培等工程中得到了广泛的

应用。由于满足基本的挖掘、装载、整地、起重等功能外，必须考虑到工作

空间小(人力所不能至)、地形复杂、方便操作、可控，目前市场对小型挖掘

机性能要求如下Ⅲn，：

1．改进挖掘机可控性和控制精确性以及复合动作。
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2．简化液压系统、降低成本，达到大作业量与低油耗的动态平衡。

3．改进工作可靠性。

4．改进驾驶操作舒适性及降低劳动强度，提高单位生产率。

5．改进操作安全性。

6．低振动、低噪音适用生活区工作。

同时，小型挖掘机的设计原则是确保设备可以在狭窄、复杂，也就是大

型挖掘机不能进入的地区进行高效施工。小型挖掘机因使用环境的特殊要求，

它必须具有如起重机的精细作业等特性，此有别于中大型挖掘机ⅢM。中国的

小挖市场(指机重13t以下)在中国挖掘机行业过去的十年，关键配套液压

件等的先天性国产缺损，导致了在中大型挖掘机市场被韩、日、美、欧等外

资企业瓜分了90％以上的分额。经十年艰苦奋斗，国内企业夺回了近27％份

额，特别是大型和小型液压挖掘机上，近两年已有较大起色。中国小型挖掘

机市场上人们好像又看到了中国制造的“曙光"，正在夺回和扩大国产小挖市

场。国内小挖制造企业正由少数几家发展到60余家，这不能不说这是行业的

大发展，而且出现了许多年产销量超千台企业阳，。

1．1．1小型挖掘机的现状及前景

国内小挖目前已形成1．5t至8t全系列产品，并占有国内市场的主要份额，

且略有出口。近几年来，随着我国经济的快速发展，小型挖掘机市场逐渐升

温，被业内人士普遍看好。目前，我国正处在道路交通、能源水利、城市建

设等各方面基础建设的高峰期，但前些年大量投入使用的高速公路等基础设

施，正越来越多地进入维护保养期，同时城市建设也由“大拆大建’’逐渐向

“精雕细刻”转变，因此小型化的土方工程施工会越来越多。据统计，2005

年我国共销售33642台液压挖掘机，小型挖掘机(整机质量小于或等于13t

履带式或轮胎式挖掘机)在挖掘机总销售量中比重不断攀升，2005年小型液

压挖掘机的销量约12000台，所占比重超过了35％，比2004年提升了22％，

其中外资(含中外合资)企业销量近7000台，国内企业共销售5000余台，

出口量为2000余台。

2005年是中国小挖市场销量突飞猛进的一年，估计到2008年中国将形

成第二代成熟的小挖客户，也就是在2008年到2009年前后形成一个采购高

峰，届时对小挖产品整体的要求会相对提高¨¨町。如果不出现国家政策调整的

话，预计2008年将达到2．2万台，2009年2．8万台，2010年突破3．5万台，
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总体上会在2012"-'2015年前后达到小型挖掘机与中大型挖掘机市场保有量

0．5：1的比例¨，。按照工程机械行业“十一五”规划预测，到“十一五一末，

我国液压挖掘机市场需求量约为70000台，其中小型液压挖掘机的需求量将

会继续攀升。

由于我国的挖掘机起步晚，不论在产品品种、性能参数以及使用可靠性、

售后服务等方面，与国外相比均存在着相当大的差距。因此，其发展趋势是

引进国外的先进技术，开发高质量、多功能、多品种、多规格的系列产品，

加强基础元件、部件的生产，尤其是提高液压元件的质量，以达到在满足产

品可靠性的前提下，降低产品成本，并提高产品的售后服务水平。

从全球范围看，小型挖掘机市场已处于成熟发展期，需求稳定并呈缓慢

上升趋势，2005年小型液压挖掘机约占全球工程机械产品销量的19％，仅次

于轮式装载机的销量。西欧、日本、北美等经济发达国家和地区是小型挖掘

机的主要消费地，且产品需求结构趋于小型化和微型化，主要为6吨和6吨

以下产品，需求量也相当大。美国、日本、欧洲等地区的小型土方机械年需

求量在10万～15万台左右b，。

目前，许多国外企业正在中国加大投资，如韩国斗山、现代在中国实现

年销2000台小挖目标的基础上加大技改与新产品研发，目标直指年产小挖

5000台。日本石川岛也在厦门建厂生产小挖力争10％的份额，日本久保田也

希望能占领20％的份额。

另一方面，小型挖掘机的技术发展顺应全球多样化施工现场的需求，经

历了三十多年的历史演变过程，经过不断的改进完善，在技术性能、作业功

能、作业效率、安全、环保、节能和维护保养等方面有了大幅度的提高，形

成了比较一致的技术标准和作业规范。现在，国外几乎所有的挖掘机制造商

都涵盖了小型挖掘机的所有型号，具有性能优越、多功能化的显著特点。世

界上专业批量生产小型挖掘机的著名企业有20多家，主要分布在日本、美国、

欧洲等发达地区，处于前列的有日本的小松、久保田、石川岛、洋马，美国

的凯斯、山猫，德国的阿特拉斯、雪孚，韩国的现代、大宇等公司“¨”。随着

小型挖掘机市场的慢慢兴起，国内生产小型挖掘机的企业逐年增多，产量的

不断增加，小型挖掘机市场的竞争将会愈演愈烈。

1．1．2小型挖掘机配套件的发展状况

中国工程机械工业协会工程机械配套件分会有关人员，对国内9个主要
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生产小型挖掘机的企业进行走访时发现，采用国内配套件问题不少。比如国

产液压元件的技术水平、质量水平和可靠性，特别是可靠性水平达不到为小

型液压挖掘机配套的要求。但从国外采购配件的弊端已让国内小挖生产企业

倍受煎熬，价格高，且无商量余地。目前国产的液压挖掘机液压元件基本上

全部依赖国外进口，如变量柱塞泵、马达和多路阀等，为小型液压挖掘机配

套的全套液压系统从国外采购成本约占整机的30％，由于国内目前生产不出

这类元件，就只能花高价买国外的产品，而且是“一口价"，没有商量余地，

如果加上发动机也在国外采购，将占整机成本40％以上。同时特殊要求不能

满足。由于小挖整机设计的改进，常常需要对液压系统和元件做局部改进，

而这种改进，不少企业由于负荷太满无暇顾及，所以很难及时满足国内小挖

生产企业的特殊要求。

虽然目前小型挖掘机零部件国产化率已达到70％，占采购成本的50％，

但小型挖掘机液压系统中的泵、阀、马达等关键技术、工艺和知识产权基本

掌握在日本、德国等少数国家厂商手中，采购成本占据了整机成本的30％以

上。照此下去，我们的许多小挖生产企业就面临只有一半生产能力的局面，

如何达到2010年的30000台市场需求?要么自己改为生产其它产品，要么和

大挖一样，把这个好不容易建立起来的小挖市场拱手让给国外企业!因此，

只有依靠国内企业开发液压件，在2年左右形成小批生产能力，到2010年达

到市场需求的30％，即10000套的生产销售，才能有效地缓解国外液压件生

产厂的制约阳，。国内为小挖配套的多路阀的开发开始于1994年，柱塞泵、马

达等液压件的开发开始于1998年，直到现在，产品的可靠性依然很较低，不

能满足小挖主机厂进行批量生产装机的要求。与挖掘机相配套的小型发动机

技术也掌握在日本、美国、德国等发达国家手中。目前，我国企业在挖掘机

的关键部件上还必须依赖进口。所以我国企业必须注重提高关键零部件的制

造技术和工艺，提高核心部件的国产化率。健全的配套体系是一个产业形成

工业化生产的基础。所以，零部件的国产化率尤其是液压元件的国产化供应，

是振兴和发展国产小型挖掘机产业的基础和关键所在。

国内零部件企业在工作油缸、四轮一带、回转支承、驾驶室、座椅、电

气仪表等方面已经取得技术突破，基本可以替代进口，但是在工艺性和可靠

性上需要重点加强。国内发动机企业在提高设计和制造水平，满足环保要求

后，已经可以配套小型挖掘机使用。总之，小型挖掘机的液压系统元件的国

产化在3—5年内可以实现，届时中国小型挖掘机的零部件配套体系可以完善
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和成熟，为国产小挖的规模化发展打下最坚实的基础。参照韩国挖掘机产业

的发展轨迹，再用几年的时间国产小挖就能占据国内半壁江山，并能参与全

球市场竞争。

1．2液压系统简介

液压系统是联结负载与发动机之间的中间环节，是将发动机输出功率最

终传递给工作机构的动力传动链系统。由于液压挖掘机经常做复合动作，而

液压泵的流量是有限的，复合运动时，液压泵的流量不能满足所有动作同时

进行时的流量要求。因此现代液压挖掘机液压系统首先就要解决系统的流量

分配问题；同时又要符合节能的要求，减少能量损失。

液压挖掘机的液压系统由动力元件(各种液压泵)、执行元件(液压缸、

液压马达)、控制元件(各种阀)和辅助装置(冷却器、滤油器)用油管按一

定的方式连接起来组合而成，用来把发动机的机械能，以油液为介质，经动

力元件转变为液压能，进行传递，然后再经过执行元件转化为机械能，实施

各种动作。由于液压系统的功能是传递、分配和控制机械动力，因此是液压

挖掘机的关键部分。在国外，80年代以前液压挖掘机主要采用的都是定量泵；

到了80年代初期，挖掘机上开始应用机电一体化技术，而机电一体化首先考

虑的是在提高液压挖掘机工作效率的同时减少燃油消耗，因此，最初的改进

是将定量泵改成变量泵，使发动机在较好的状态下运行；到80年代后期，液

压系统已经发展到比较成熟的地步，这一时期的主要目的是为了节能，提高

工作效率。

液压传动的效率既与液压元件及其控制方式带来的能量损失有关，也与

系统的类型有关，有时由于系统回路本身的因素造成的损失大于液压元件固

有的能量损失“町n”。通过分析液压系统的类型及特点，能够充分认识和理解挖

掘机节能技术发展的过程和趋势。依照油液的循环情况，液压系统一般可分

为开式系统和闭式系统。由于闭式系统具有每一负载必须由独立泵源驱动的

缺点，决定了其不能满足挖掘机多负载同时动作的要求。相反，开式系统由

于能够满足挖掘机多负载驱动的要求而得到广泛的应用。在开式系统的基础

上，液压系统出现了多种形式和种类，可以从不同的角度对其进行分类。从

多路阀的形式可分开中心系统和闭中心系统；从液压泵的流量在工作中是否

变化，可分为定量系统和变量系统。目前国内外广泛采用的是变量系统。下
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面具体分析和比较一下这两种系统的特性。

1．2．1定量液压系统

在定量系统中，由于流量固定，当外载荷小时，不能增大流量，提高作

业速度，功率不能充分利用；而当外载荷大时，又不能减小流量，提高转矩，

以克服尖峰载荷。因此，为了保证主机工作，定量系统的发动机功率主要根

据主机最大外载荷和正常作业速度来确定，在一般情况下，功率有很大贮备，

但挖掘机正常作业时，平均外载荷只有最大外载荷的50％～60％，也即发动机

功率实际上只利用了50％一60％n”。正是由于定量系统的效率较低，造成能源

的浪费及系统发热，所以现在新开发的大型液压挖掘机上已经很少再采用定

量系统。但由于定量系统结构简单、价格低廉、工作可靠，且由于流量固定，

执行元件速度稳定，因此适合于要求开挖面质量较好的场合。故定量系统在

中小型液压挖掘机上还有一定的应用。定量系统在小型挖掘机上应用，主要

原因是：定量泵结构简单，价格低，工作可靠；由于定量泵经常在非满负载

下工作，其寿命比变量泵相对较长；同时由于定量系统流量固定，执行元件

的速度也稳定，工作装置的轨迹容易控制，因此开挖面较好“帅”。图1-1为定

量系统原理图，图1．2为其特性图。

Q

P1 Pk P

N

Pl P—P

a)流量特性 b)功率特性

图1-1 单泵定量系统 图1．2单泵定量系统的特性

1．2．2变量液压系统

由于定量系统存在上述无法解决的问题，20世纪60年代出现了变量泵

系统并在欧洲生产的液压挖掘机上开始应用。变量系统保留了传统的系统回
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路和换向阀，具有随负载的变化而自动改变液压泵排量的特点，自从应用后

便迅速取代定量泵，目前大、中型挖掘机液压系统的主油路基本上都采用变

量泵供油n31。因为变量系统有较好的节能性，所以在小挖上应用也越来越广

泛。简而言之，变量液压系统采用变量泵作为主泵。在泵的变量范围内，流

量可以随着外载荷的变化而变化，当外载荷较小时，流量增大，作业速度加

快，功率基本上保持恒定，而外载荷大时，流量减小，转矩增大，以克服尖

峰负荷。由于液压挖掘机作业速度变化较大，在定量系统中，只能依靠节流，

使一部分流量溢流回油箱来调节速度，造成功率损失及系统发热，而变量泵

由于自身能够根据外载荷的变化自动调节流量，提高作业速度，从而提高生

产率，而且发动机功率可以充分利用，有较好的节能作用，是当前液压挖掘

机广泛采用的系统。变量液压系统发动机功率通常按照挖掘机所要克服的平

均外载荷和正常的作业速度来确定。由于定量系统的发动机功率要按最大外

负荷来定，而变量系统的功率决定于平均负荷，当作业速度相同时，同等级

挖掘机采用定量系统所需功率约为变量系统的1．3．1．4倍，而功率利用率平均

约为60％。变量系统在变量范围内理论上可得到100％的功率利用n“，因此得

到广泛应用。而控制系统对变量系统的效率及挖掘机性能有很大影响，对其

相应的控制系统进行分析相当必要。

1．2．3几种常用的液压控制系统

小型挖掘机的作业场地大多在社区里，所以除满足可靠、节能、高效等

大型挖掘机要求的性能外，还需重点突出安全、低公害、美观、操作维护简

单。由于作业空间的限制，必须控制精度高、灵活，所以小型挖掘机不是大

型挖掘机的按比例缩小，它有独到的技术特点及性能要求。控制模式是挖掘

机的灵魂，液压系统采用先进的与负载无关的控制模式，产品的精细化操作

和舒适性可以得到进一步的加强，使产品性能更加可靠“”。

挖掘机每完成一次挖掘、卸载作业，动臂、斗杆、铲斗、回转都要各自

动作一次，负载、速度的不断变化以及复合动作的饱和性决定了泵压和排量

的不断变化，所以挖掘机要通过机电液控制来满足不同工况的要求。目前世

晁对于小型液压挖掘机液压系统的控制模式主要有电控模式、电液联合控制

模式以及液控模式等，其中典型的挖掘机液压控制模式有如图1．3所示n盯n帕

的负流量的节流控制、负荷传感控制和负载独立流量分配控制3种。以下就

几种常见的系统作简要说明。
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其一负流量的节流控制系统。液压油在经过换向阀回油箱前增加一个节

流阀，根据节流阀前的压力大小来调节主泵排量。如图1．3a所示，当换向阀

回油量大时，控制油路的压力升高，主泵排量减小，反之，主泵排量增大。

执行元件动作的快慢，由操作人员操纵先导滑阀决定，先导滑阀的控制压力

决定换向阀开度，换向阀开度决定了回油量的大小，进而控制了泵排量，比

正流量控制更加精细n”。

酐 踌琶

a)负流量节流控制系统 b)LS控制系统 c)LUDV控制系统

图1—3液压控制方式

其二是中位封闭的负荷传感系统如图1．3b所示。在多年来众所周知的负

载传感系统(Load Sensing)qb，与负载压力无关性是通过设在测量阻尼孔前的

压力补偿阀实现的。通过各自的压力补偿阀以及负载传感泵的作用，能使泵

的输出压力和流量自动适应负载需求，大幅度提高液压系统效率。将负荷传

感控制用于类似挖掘机这样的行走式工程机械，是在20世纪60～70年代被提

出n8～2“，但直到1988年才在欧洲真正用于液压挖掘机n“。进入90年代后，日

本也开始在这方面加以研究心“，并推出了一系列相应的挖掘机产品，如小松

公司的PC200．6幢”、日立建机的EX200．2心4·等。将负荷传感控制应用于液压挖

掘机时，为了保证正常工作，泵输出压力只能与最高的负载压力适应，即负

荷传感控制只在最高负载回路上起作用，对其他负载压力较低的回路采用压

力补偿，使阀口压差继续保持定值。当阀口丌度过大，使系统要求的流量超

出泵的供油能力时，最高负载回路上的执行元件速度将会降低直到停止运动，

使挖掘机动作失去协调性。
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其三为独立流量分配系统即LUDV系统如图1．3c所示，该系统解决了负

荷传感存在的问题，在此方案中，压力补偿阀设在多路阀的下游，各执行元

件中的最高压力信号被传递给所有压力补偿阀和液压泵。在负荷传感控制中，

传统的压力补偿阀是基于定差减压原理的，而上述流量分配型的压力补偿阀

是基于比例溢流阀原理。最高负载压力信号被作为比例控制信号传递给所有

的压力补偿阀，使所有多路阀的输出压力都被限定在同样的压力即最高负载

压力下，而负荷传感控制器也在最高负载压力的作用下，对液压泵排量进行

控制，使泵输出的压力比最高负载压力高出一个固定值。这样，所有的多路

阀阀口上的压差就可以控制在同一个值。即使泵输出流量不足，无法维持多

路阀阀口上正常的负荷传感压差，但在溢流型压力补偿阀的作用下，仍然可

以使所有多路阀阀口上的压差继续保持一致。在这种情况下，虽然各执行机

械的工作速度会降低，但由于所有阀口上的压差一致，因此各执行机构的工

作速度之间经比例关系仍然保持不变，从而保证了挖掘机动作的准确性。

20世纪90年代以来㈨，在液压挖掘机上开始使用独立流量分配系统，一

般由变量泵、中闭式负荷传感多路阀、卸荷阀、压差传感器及电气控制部分

组成，其控制阀无论在中位开式还是在中位闭式方式，都附有压力补偿阀。

各控制系统的共同点、不同点及应用范围如表1-1所列。

表1-1控制系统比较

类型 共同点 不同点 应用场合

存在节流损失与溢流损 不宜用于安全

节流控制系统 失，控制范围受负载影响， 性要求较高的设
在流量供

需要合流技术等 备
应充足下，

都可以根据
减小了节流损失，无溢流

不宜用于系统

LS控制系统 用户的需要
损失，控制范围不受负载影

常处于流量饱和

调节泵的排
响，流量饱和时多负载相互

的设备

量，使各负
影响

载按要求运 单泵单回路系统，流量饱
主要用于负载

LUDV控制系统 行 和时负载间按开口面积按
相差不大的设备，

比如小型挖掘机
比例分配流量

等

本论文研究的液压挖掘机采用Bosch Rexroth公司的带LUDV控制的单

泵供油系统。
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1．3国内外小型液压挖掘机的主要差距

通过以上分析得到与国外相比，目前国产小型挖掘机主要差距是：

1．在液压系统及元件方面，国内企业基本上还不具备生产各种具有节

能效果的多路阀和液压泵的能力，国产具有节能性的挖掘机一般多是选择国

外液压元件和系统组装而成。另外，国产挖掘机还没有开发出阀控缸的电子

协调控制系统，多路阀上没有能量回收装置，工作装置动作欠协调，这些都

是国产液压挖掘机的差距。

2．通过实际使用证明，目前国产柴油机的综合性能指标还无法最佳满

足小型挖掘机的要求，与国外工程机械用柴油机相比，国产柴油机普遍存在

转矩储备低，过载能力、可靠性差等缺点，这也是制约国产挖掘机发展的主

要因素。

3．国内没有严格的设计方法，部分企业完全是模仿。对于国外而言，

因为其生产挖掘机时间比较长，设计理论不断更新，美、英、日等国家推广

采用有限寿命设计理论以替代传统的无限寿命设计理论和方法，并将疲劳损

伤累积理论、断裂力学、有限元法、优化设计、电子计算机控制的电液伺服

疲劳试验技术、疲劳强度分析方法等先进技术应用于挖掘机的强度研究方面

促进了产品的优质高效和竞争力。美国提出了考核动强度的动态设计分析方

法，并创立了预测产品失效和更新的理论。日本制定了挖掘机构件的强度评

定程序，研制了可靠性处理系统啪，。在上述基础理论的指导下，借助于大量

试验，缩短了新产品的研发周期，加速了挖掘机更新换代的进程，并提高其

可靠性和耐久性。

综上所述，国内小型挖掘机的差距还大，首先急需攻克液压配套件，同

时应用机电液一体化技术，实现自动控制、智能化；在设计理论方面，应更

新设计理论，提高可靠性，延长使用寿命；并注重外观的精美与人机工程学

的运用。

1．4本论文研究内容

本文以样机PZ70．7的研发、设计、制造及试验为基础，对小型液压挖掘

机的液压控制系统展开研究。从本文内容来看，第二章针对于7t样机PZ70—7
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的液压系统进行分析，其中包括工作装置、回转机构、行走机构以及多路阀

等。第三章针对目前小型液压挖掘机采用的控制系统进行分析比较，其中包

括节流控制、LS控制、LUDV控制等。第四章为系统的动态分析，以挖掘机

中典型的LS与LUDV控制系统进行动态仿真，基于AMESim仿真软件在系

统输入相同情况下进行两种控制系统的对比分析，结合样机中液压配套件的

参数，同时将LUDV系统进一步完善，建立了液压泵、多路阀及工作装置的

简化模型，为后面的试验曲线的比较作准备。第五章对样机进行了一系列的

测试，并对相关的测试曲线与仿真曲线进行对比，得出模型建立的准确性。

综上所述，本论文的目的之一在于以实际的仿真曲线比较两系统的综合

性能，并通过对仿真结果与理论分析进行比较，得出仿真结果的准确性；目

的之二进行样机测试，并对测试结果与仿真结果进行比较分析，以试验结果

证明建立的仿真模型的准确性，从而得出仿真结果是可信的，为液压系统的

进一步改进提供数据参考。分析证明运用AMESim软件进行系统设计减少了

挖掘机液压系统中液压配套件选择的难度，更提高了工作效率以及减少测试

中问题解决的时间。
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第2章样机液压系统分析

液压挖掘机主要组成部分有：工作装置、回转机构、动力装置、液压系

统、传动操纵机构、行走机构和辅助设备等，液压技术体现在各个组成部分

之中。动力装置输出的功率能否得到有效利用，一直以来是挖掘机设计研究

人员努力追求的目标，实现这一目标的核心技术是对挖掘机控制系统的研究。

本章就7t样机PZ70．7的液压系统进行分析，下章就其液压控制系统进行分

析，为后面仿真与试验作铺垫。

如图2-1所示为PZ70．7液压挖掘机的外形结构图。

图2．1 液压挖掘机外形结构图

l一发动机；2—动臂缸；3一斗杆缸；4—铲斗缸；5一工作装置；

6—行走马达：7一回转马达

4

主要结构分为三大部分：底盘、平台、工作装置。工作装置5通过转向

头铰接于回转平台的前端；回转平台与底盘问通过回转支承联接；发动机1

后置于回转平台上；驾驶室置于回转平台的左前角；底盘前端装有推土铲；
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行走架上装履带；传动系统为带LUDV控制的独立流量分配液压系统，其操

纵方式为全液压先导式；电器系统兼有起动、照明、监控和自动报警功能。

如图所示，动力系统即发动机1带动柱塞泵将液压能传递给铲斗油缸4、斗

杆油缸3、动臂油缸2、回转马达7、行走马达6以及推土板等。．

要了解和设计挖掘机的液压系统，首先要分析液压挖掘机的工作过程及

其作业要求，掌握各种液压作用元件动作时的流量、力和功率要求以及液压

作用元件相互配合的复合动作要求和复合动作时油泵对同时作用的各液压作

用元件的流量分配和功率分配情况。

2．1 液压挖掘机的工况分析

液压挖掘机的作业过程包括以下几个动作：动臂升降、斗杆收放、铲斗

装卸、转台回转、整机行走以及其它辅助动作。除了辅助动作(例如整机转向

等’)不需全功率驱动以外，其它都是液压挖掘机的主要动作，要考虑全功率驱

动。由于液压挖掘机的作业对象和工作条件变化较大，主机的工作有两项特

殊要求：其一是实现各种主要动作时，阻力与作业速度随时变化，因此，要

求液压缸和液压马达的压力和流量也能相应变化；其二是为了充分利用发动

机功率和缩短作业循环时间，工作过程中往往要求有两个主要动作(例如提升

与回转)同时进行的复合动作。

液压挖掘机一个作业循环的组成和动作的复合主要包括：

1．挖掘：通常以铲斗液压缸或斗杆液压缸进行挖掘，或者两者配合进

行挖掘，因此，在此过程中主要是铲斗和斗杆的复合动作，必要时，配以动

臂动作。

2．满斗举升回转：挖掘结束，动臂液压缸将动臂项起，满斗提升，同

时回转液压马达使转台转向卸土处，此时主要是动臂和回转的复合动作。

3．卸载：转到卸土点时，转台制动，用斗杆液压缸调节卸载半径，然

后铲斗液压缸回缩，铲斗卸载。为了调整卸载位置，还要有动臂液压缸的配

合；此时是斗杆和铲斗的复合动作，间以动臂动作。

4．空斗返回：卸载结束，转台反向回转，动臂液压缸和斗杆液压缸配

合，把空斗放到新的挖掘点，此时是回转和动臂或斗杆的复合动作。

综上所述，整个作业循环过程为：首先液压挖掘机驱动行走马达和配套

土方运输车辆一起进入作业面，运输车辆倒车、调整，停靠在挖掘机的侧方
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或后方。挖掘机司机扳动操纵手柄，使回转马达控制阀接通，于是回转马达

转动并带动上部平台回转，使工作装置转向挖掘地点，在执行上述过程的同

时操纵动臂油缸换向阀，使动臂油缸上腔进油，将动臂下降，直至铲斗接触

地面，然后司机操纵斗杆油缸和铲斗油缸的换向阀，使两者的大腔进油，配

合动作以加快作业进度，进行复合动作的挖掘和装载，铲斗装满后将斗杆油

缸和铲斗油缸的操纵手柄扳回中位，使铲斗和斗杆油缸闭锁，再操纵动臂油

缸换向阀，使动臂油缸的下腔进油，将动臂提升，举起装满土的铲斗离开工

作面，随即扳动平台回转换向阀手柄，使上部平台回转，带动铲斗转至运输

车辆上方，再操纵斗杆油缸使斗杆高度稍降一些，并在适当的高度操纵铲斗

油缸使铲斗卸土。土方卸完后，使平台反转并降低动臂，直至铲斗回到作业

点上方，以便进行下一工作循环n”。

2．2液压系统原理图

41"116N 4TH6blR,ITlll6N

!P}。拇{Co门"￡舻U≈i甜

图2．2液压挖掘机液压元件组成图

比较同类型挖掘机，并结合工况的基本要求，本机采用了博世力士乐单

泵液压系统，如图2-2所示，本系统为带LUDV控制的用于小挖的负载独立流
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量分配系统，由一个负荷传感控制的变量液压泵、多路控制阀、先导供油装

置、先导控制单元、液压缸、回转回路、行走回路和管路等组成。液压泵采

用集流量调节、压力调节、功率调节于一体的力士乐柱塞泵A10V071DFLR；

行走机构采用GFB9T24023+A 1 0FD45；回转机构采用GFT9T2-2097+A 10VT45。

博世力士乐提供的GFB9T2回转减速机及其A10FD马达结构极其紧凑，所有必

要的阀都集成在马达的油口接板上。行走减速机GFT9T2和A10FD中压斜盘式

两点变量液压马达也具有结构紧凑、启动效率高、运转噪声低的特点，同时

把平衡阀和溢流阀集成在马达油口接板上。此系统大量用于小挖机械，比如

徐挖机械，通过采用德国REXEOTH公司的LUDV闭芯系统，实践证明能充

公利用发动机功率，降低能耗，提高了挖掘机的可控性和精确控制性能；能

减轻工作强度，显著提高作业效率。

该系统仅需1台变量泵即可满足所有作业功能要求，通过变量泵的功率

匹配实现最佳的操纵舒适性；泵的流量分配与负荷压力无关，即使在并联工

作时，对不同的执行元件也可进行精细和与负荷无关的操纵。根据选定的液

压元件，以及结合相关的附件如液压油箱、冷却器等，按照液压泵与液压元

件的示意图，可以得到本机的整机液压系统原理图2．3所示。

其工作原理是：由日本洋马发动机4TNV98．SSU带动力士乐变量泵1，

将液压油箱的低压油分成两条支路的高压油路，一路直接引入先导油源2，

通过减压阀转换成5MPa左右的控制油源，根据手柄或脚踏阀7的开口情况，

将控制油压作用在多路阀阀心的两端，从而控制多路阀阀芯的开度，即通过

的流量；另一条高压油直接引入多路阀，控制工作油缸3或液压马达4、5、

6按指定的速度运行。

由图我们可知其主油路与控制油路的液压油都由同一液压泵供油，其为

单泵供油系统，省掉了复杂的合流控制系统，减小了系统的安装尺寸，使系

统的结构变得更简单。它既具有传统负荷传感控制系统节能增效的优点，又

通过后置压力补偿阀解决了在工作系统要求的流量大于泵的极限流量时的各

工作装置实现复合动作的问题。本文研究的样机采用了德国力士乐公司的

LUDV闭芯系统，基于主阀(SXl4)和主泵(A10V071)的LUDV液压系

统在欧洲市场应用较为广泛，充分利用了发动机的功率m，。从使用情况来看，

各执行元件的动作相互独立，互不干扰，操作者能轻松地实现各种复合动作。

以下就系统中的几个主要组成部分进行分析。
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2．3挖掘机液压系统分析

由图2．3所示，该样机液压系统主要由以下几大部分组成：变量液压泵

回路、先导油源回路、多路阀集成、行走机构、回转机构以及各工作油缸等。

2．3．1变量液压泵回路分析

变量泵的液压原理图如图2．4a所示，主要集流量调节阀1、压力切断阀

2、功率调节阀3以及变量缸4于一体的变量柱塞泵。

f撇

抟

萋

爹铬
锚

抟

最大功率曲线

f 、

f
主 最小圳。弋
蓄车曲封 } ＼

l 卜
奄 § 鞠 IS 静 2s麓翔

工作压力p【lIPa】一

a)泵的原理图 b)泵的p-q．曲线

图2_4变量泵回路

l—流量调节阀；2—压力切断阀；3一功率调节阀；4—变量液压缸

‘工作原理是：当泵启动时，泵的出口压力短时较低，在变量缸4的弹簧

腔的弹簧作用下，泵的排量达到最大。当操纵阀处于中位时，此时LS压力

近似等于油箱压力，流量调节阀右端只作用2MPa左右的弹簧压力，左端作

用泵的出口压力，泵的出口压力通过流量调节阀1进入变量液压缸4的上腔。

此时，因为变量缸上下腔的面积差，使斜盘角度减d,N 14L／min左右的流量

对应的角度；当操纵阀处于工作位时，比较泵的出口压力与最大负载压力即

Ls压力，控制流量调节阀1的位移，进而控制变量缸4上腔的油压，通过功
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率调节阀的作用以及杠杆原理从而实现恒功率调节，以达到特定压力下的流

量要求。如果因外界原因导致压力超过压力切断阀的调定压力时，则压力调

节阀将泵的出口压力引进变量液压缸的上腔，从而将斜盘角度减小到最小。

其中功率调节阀为一个双弹簧机构，根据选用两个弹簧不同的刚度，在工作

区间内，使泵的输出功率基本保持不变。如图2．4b所示，其功率与最大压力

是可调的。调节功率弹簧的预压力可以得到最大与最小功率曲线之间的任意

一条，根据本机的情况与测试结果，最终将功率调节到29kW。

2．3．2多路阀回路分析

如图2．5所示，该图是取自于多路阀SXl4的进油联与第一、二换向联。

¨T
一 、 Y 、

¨一一
、一一 墓
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鼻
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．商 ．rrJ∞呵

译囱MPa
I
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r
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J

【

蜗』T
、
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!}卜 ：《

图2．5多路阀回路

在进油联中，其中弹簧压力为2．5MPa的定差溢流阀的作用是始终保持P

口与LS口的压差约为2．5MPa，有利于液压系统的节能。通过LS安全阀的

弹簧调节，将本系统的最大压力设定在26MPa。同时将冲洗阀的流量设定在

0．07L／min，此流量将有利于各阀的冲洗等用处，同时中位时将其LS压力卸

荷。在各换向联中，本液压系统采用的是这种具有负载独立流量分配功能的

液控多路阀，是一种带有辅助功能的集中控制装置，减少了连接管路和流阻

的损失，提高了工作可靠性。从阀体结构看，多路阀有整体式和组合式两种。

整体式多路阀结构紧凑，但对阀体铸造要求较高，比较适合于相对稳定的液
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压设备上使用；组合式多路阀可按不同的使用要求组装，通用性较强。

由于多路阀的比例方向流量控制是由操作者借助于一定的控制形式而实

现的。所以，多路阀的控制形式和多路阀的控制性能，就成为多路阀设计中

两个最重要的问题。本阀采用的是液控方式，作为整个液压系统的核心之一，

由进油联、换向联和回油联3部分组成。变量泵的油经进油联通向换向联再

去执行元件。此联阀包含了挖掘机LUDV所需要的主要元件：主安全阀、压

力补偿阀、冲洗阀、LS阻尼孔及LS卸荷阀等。

进油联包括多路阀的固定位置、压力油口、回油口T以及LS和M油口，

还有便于LS管路在中位卸载时的流量阀、一次溢流阀和LS溢流阀。换向联

如图2-6所示幢“，除控制方式没采用液控方式外，内部结构一致。图中可知

SXl4的换向联由阀体1、阀芯2、两个用于负载保持的单向阀3、压力补偿

阀4组成。其压力补偿阀用于保持换向联间相同的AP值，并可以选择最高

压力。同时还具有用于选择安装补油阀或螺堵6、二级压力／：ff油阀5的安装

孔。盖板包括控制阀的固定位置，封闭P、T、和kS油口，这些油道贯穿于

换向阀联中。

图2-6多路阀内部结构

1一阀体：2-阀芯；3-一单向阀；仁压力补偿阀；5一二级压力／补油阀；6一一补油阀或螺堵

图2．7是从该多路阀中取出的两个换向联，其中P口来于液压泵的压力

油，b与a口来于先导油源的控制油压，通过脚踏板或手柄控制先导压力的
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大小和方向。其中LS口的压力为最大负载压力，A与B口油压通向工作油

缸或者马达。该阀的补偿原理是，当换向阀1与2分别同时工作时，工作油

压通过换向阀后，经内部通道进入压力补偿阀的下端，此时，压力补偿阀上

下分别作用LS油路压力

与该换向阀的出口压力，

假设此时Ls压力为负载2 。

的压力，那么当负载1的 ．a

压力小于负载2的压力时，

压力补偿阀1起作用，通

过移动阀芯位移产生节流

压差，在平衡位置时保证

各压力补偿阀的入口压力

基本等于Pts；当负载1的

压力增加到大于负载2的

压力时，负载1的压力补

偿阀的阀芯失去平衡，阀

芯向上移动，从而将负载1

的压力反馈到LS回路上，

同情况1一样，作用于负

Y
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Y
、
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图2．7换向联原理图

载2的压力补偿阀，换向阀2的压力通过压力补偿作用于负载，同样维持各

换向阀的压差相等。同理，其它换向联工作原理基本一致。

2．3．3动臂、斗杆、铲斗回路分析

在整个工作装置的液压回路中，最重要的要求是能够实现复合运动，这

已经通过压力补偿阀的作用能够很好的满足。另外，因外界的阻力的随机性，

为了保护液压元件的安全，因此设置了限压补油回路。因为液压挖掘机工作

时，铲斗上受到外负载的作用，这就需要动臂油缸和斗杆油缸必须有足够的

压力来承受。但是如果此压力过大，会造成液压元件和管道的破坏。为此，

需要在动臂油缸和斗杆油缸的进、出油路上各装一个限压阀，当闭锁压力大

于限压阀的调定压力时，可以实现卸荷，以保护液压元件和管道。限压阀的

调定压力必须高于液压系统的工作压力。限压补油回路如图2．8所示，阀1

和阀2即为限压阀，本机中设定的工作压力为26MPa，而限压阀调定的工作
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压力为28．5MPa。图中两个集成的单向阀起补油作用。
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图2．8换向联2原理图

1、2_一限压补油阀

2．3．4回转液压回路分析

b2

液压挖掘机回转机构的回转时间约占整个工作循环时间的50％～70％，

能量消耗占25％一-40％。回转液压油路的发热约占液压系统总发热量的

30％～40％m，。因此，合理地确定回 ．

转机构的液压油路和结构方案、正

确地选择回转机构诸参数，对提高

生产率和功率利用率，改善司机的

劳动条件，减少工作装置的冲击等

具有十分重要的意义。

本机选用的回转马达型号为

A10FD45，理论排量45ml／r，通过

回转机构的计算，此回转马达选择

合理。其液压原理图如图2．9所示：
图2．9回转液压回路原理图

3

4

该回路由单向阀1、制动阀2、缓冲 1_单向阀；扛．制动阀；扣缓冲阀；仁安全阀
阀3、安全阀4组成。

液压挖掘机的回转机构运动时由于上车转动惯量大，在启动、制动和突

然换向时会引起很大的液压冲击。尤其是回转过程中遇到障碍突然停车。液

压冲击会使整个液压系统和元件产生振动和噪音，甚至破坏。因此挖掘机的
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回转机构常采用特殊回路来保证安全，保护元件。

首先因为液压冲击造成的危害性很大，因此应该加入缓冲阀，图中阀3

就是一种特殊的缓冲阀，该阀将回转马达的高低压回路接通，当回转机构制

动、停止或反转时，高压腔的液压油经过缓冲阀直接进入低压腔减小了液压

冲击。两个单向阀起补油作用。这种缓冲回路的特点是补油量少，背压低，

工作效率高。

对于制动回路，设计中采用机械制动和液压制动结合的方式对回转马达

进行制动。回转马达的制动型式采用常闭式制动器。当回转马达停止供油时，

制动油缸的先导压力油回油箱，回转制动器在弹簧的作用下制动。一旦油泵

向马达供油，先导压力油同时进入制动油缸，压缩弹簧，制动解除。

2．3．5行走液压回路分析

在行走装置液压系统设计中，除与回转

机构一样应考虑缓冲、补油外，还应具有限

速装置，以控制挖掘机下坡行走时超速发生

溜波危险。行走回路如图2．10所示，与回

转回路相同，行走回路中也设置了制动油

路。制动油缸为常闭式制动器。当油泵向行

走马达供油时，压力油进入制动油缸，压缩

弹簧，制动解除。设计中还设置了变速回路。

这种回路有高低两档行驶速度，可以根据需

要进行选择。图中变速阀8由先导压力控制。

当变速阀上没有先导压力作用时，行走马达

以较低速度运转。当变速阀上有先导压力作

用时，变速阀动作，使得压力油进入调节油

缸的大腔，调节行走马达的排量，使行走马

达供油量增大并高速运转。

该液压回路由如图2．10所示的八大部

分组成，当通过脚踏阀控制换向并使A口通

压力油，此时，压力油一部分通过单向阀进

入行走马达，与此同时，另一支路油压作用

于三位三通的液控换向阀2的左端，使阀芯

X

T

A B

图2．10行走液压回路原理图
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右移，压力油通过阀2后作用于制动阀的右端，使阀芯左移，通过制动阀，

将压力油引入制动液压缸的上腔，从而解除制动，在此两支路压力油的作用

下，行走马达动作。另外，压力油作用于梭阀5，将压力油通向调速阀8，为

液压马达的变速作好准备，因为先导压力作用于X端，当要求变速时，通过

控制先导油源的电磁换向阀接通先导压力，从而使变速阀换向，将通过梭阀

的5的压力油引入变量缸的大腔，实现变量的功能。因用于行走马达的换向

阀中位机能为Y型，所以在中位时，A、B两口相通，当因外界原因突然制

动时，此时A、B两口均约为回油的低压，那么作用于阀3与阀2两端的压

差为O，制动活塞在弹簧力的作用下动作制动，马达的高低压通过阀4的缓

冲作用，从而减轻对行走装置的冲击，保护元件。

2．4本章小结

本章就样机中用到的液压系统进行详细的分析。结合工况以及技术要求，

对液压系统分成几个重要的部分进行分析，为后面的液压控制系统分析作好

了铺垫。从分析可知，本机采用的是负载流量独立分配系统(LUDV)，该控制

方式在很多产品上运用，特别是在小挖上，实践证明LUDV系统是一种比较

节能及人性化的控制方式。下章就几种常见的控制方式进行分析。
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第3章液压控制系统分析

目前，针对液压挖掘机的控制系统，主要考虑到的是挖掘机的节能情况

以及协调性。针对挖掘中的各种功率损失，世界上许多著名的工程机械和液

压件生产厂商相继开发出一系列液压元件和控制技术，以提高挖掘机系统效

率。针对挖掘机的协调动作，各公司相继开发了一系列的液压系统，采用了

种种控制方法，以便各动作即能独立工作，又能同时协调工作。在绪论中提

到，目前用于挖掘机的控制方式主要有电液控制或者纯液压控制。因本机用

到的液压系统是纯液压控制方式，所以本章就目前用到的主要几种控制方式

即节流控制系统、LS控制系统、LUDV控制系统在多负载并联工作情况下进

行对比分析。

3．1 挖掘机液压控制系统概况

从20世纪80年代开始，机电一体化技术在液压泵和发动机的联合调节

中得到应用，取得了较好的节能效果。它不再追求完全用足发动机的功率，

而是根据具体的工作状况使发动机只发出工作所需要的功率，减少功率浪费，

同时减轻了发动机的工作强度。进入90年代，国外各挖掘机生产商开发了第

二代控制系统，不仅对泵和柴油机进行联合调节，而且将主阀和先导阀的控

制考虑在内，在保证节能性的同时，进一步提高了挖掘机的操纵性。以下就

主要的几种液压控制方式进行说明，为后面的分析比较作准备。

3．1．1节流控制系统

本文所指节流控制系统主要是从多路阀的控制形式而言，考虑到控制泵

的斜盘方式不同，将其分为正流量控制与负流量控制。

3．1．1．1正流量控制系统

正流量控制的目的是为了用容积调速代替定量系统中的节流调速，以提

高系统效率，并在70,--,80年代开始用于液压挖掘机，其原理是用先导压力直

接控制泵排量，如图3-1所示的原理图，控制压力根据梭阀组取得。在控制
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中，随着先导压力的增加，泵排量也相应增加。

图3-1正流量控制系统

a2

b：

正流量控制通常采用先导式三位六通多路阀，比较典型的一种产品是日

立建机生产的EX400液压控制机，其泵排量与先导操纵压力成正比。当手柄

无操作时，先导操纵信号压力为O，相应泵排量也趋于0，有效地消除了空流

损失；当手柄开始操作时，先导压力开始上升，控制泵排量增加。在这一过

程中，仍然需要依靠多路阀的旁路节流作用使泵输出压力升高以克服负载压

力。由于系统只输出与先导操纵压力相适应的流量，因此能减少旁路节流损

失，但不能完全消除。

梭阀组的存在一直是正流量控制系统中的不足，不但增加了系统的复杂

性，而且影响了系统的响应速度。但这种控制简单易行，而且具有一定的节

能效果，因而得到了广泛应用，至今仍然有国外的公司对其进行研究，力图

使其具有更简单的结构和更好的控制效果。

3．1．1．2负流量控制系统

这种系统有助于消除六通多路阀中产生的空流损失和节流损失，由日本
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小松(KoMATSU)公司在20世纪80年代初期首先推出，用于其著名的PC系

列挖掘机上，称为OLSS(Open Center Load Sensing System)系统“町。其基

本原理是，在六通阀的旁路回油路上设置流量检测装置，控制泵排量与旁路

回油流量成负载关系，从而减小旁路回油功率损失。负流量控制技术主要涉

及到两个方面：一是旁路回油流量检测；二是液压泵的负流量控制。对于流

量检测，不同的公司采用不同的方法。小松公司采用了自己开发的射流元件

来检测流量，其他一些公司如卡特彼勒、日立建机等则直接采用了最简单的

小孔节流方式，无论用哪一种方式，都是将流量转化为压力表示。在这种系

统中，一般采用具有负流量控制功能的变量泵，直接将旁路回油压力信号接

到泵上的先导压力油入口，随着这一压力信号的增加，泵排量相应减小。

除小松公司外，世晁上其他主要挖掘机生产商如日立建机、卡特彼勒等，

都推出了类似的液压系统，其中包括日立建机在1986年开始推出的Ex系列

挖掘机如EX200、卡特彼勒的CAT300系列挖掘机等，都是应用负流量控制技

术的典型例子m聃儿”。除此以外，世界上一些著名的液压件生产商如德国力士

乐公司、日本川崎重工等，也推出了多种具有负流量控制功能的变量泵以满

足市场需要。

3．1．2负荷传感控制系统

为了消除闭中心系统在非重载工况下的功率损失，在20世纪70年代，

提出了一种压力补偿措施对液压泵进行流量补偿的解决方案。因流量补偿需

要将负载压力信号作为控制的反馈信号，所以后来把流量补偿通常称为负荷

传感控制m，(Load Sensing：LS)，负荷传感控制能使液压泵的输出压力和流

量自动适应负载的要求，有效提高液压系统的效率。目前，对负荷传感尚没

有明确的定义，但是作为一个系统的概念，负荷传感具有广泛的意义。这里

特别说明的是，文中下述的负荷传感概念仅局限于闭中心变量系统的范围。

负荷传感控制能使泵的输出压力和流量自动适应负载需求，大幅度提高

液压系统效率。将负荷传感控制用于类似挖掘机这样的行走式工程机械，直

到1988年才在欧洲真正用于液压挖掘机。进入90年代后，日本也开始加以

研究，并推出了一系列相应的挖掘机产品，如小松公司的PC200．6、日立建

机的EX200．2等。将负荷传感控制应用于液压挖掘机时，为了保证正常工作，

泵输出压力只能与最高的负载压力适应，即负荷传感控制只在最高负载回路

上起作用，对其他负载压力较低的回路采用压力补偿，以使阀口压差继续保
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持定值。当阀口开度过大，使系统要求的流量超出泵的供油能力时，最高负

载回路上的执行元件速度将会降低直到停止运动，使挖掘机动作失去协调性。

3．1．3负载独立流量分配系统

解决负载传感存在的问题，在多路阀上采用流量分配型的压力补偿措施。

在此方案中，压力补偿阀设在多路阀的下游，各执行元件中的最高压力信号

被传递给所有压力补偿阀和液压泵。在负荷传感控制中，传统的压力补偿阀

是基于定差减压原理，而上述流量分配型的压力补偿阀是基于比例溢流阀原

理。最高负载压力信号被作为比例控制信号传递给所有的压力补偿阀，使所

有多路阀的输出压力都被限定在同样的压力即最高负载压力下，而负荷传感

控制器也在最高负载压力的作用下，对液压泵排量进行控制，使泵输出的压

力比最高负载压力高出一个固定值。这样，所有的多路阀阀口上的压差就可

以控制在同一个值。即使泵输出流量不足，无法维持多路阀阀口上正常的负

荷传感压差，但在溢流型压力补偿阀的作用下，仍然可以使所有多路阀阀口

上的压差继续保持一致。在这种情况下，虽然各执行机械的工作速度会降低，

但由于所有阀口上的压差一致，因此各执行机构的工作速度之间成比例关系

仍然保持不变，从而保证了挖掘机动作的准确性。

综上所述，此控制系统的主要特点是与负载压力无关的控制。而作为节

流控制的正控制和负控制都做不到这一点，许多液压系统采用独立流量分配

系统的主要原因是基于其良好的控制性能，节能次之。

当时德国有关专家曾对液压挖掘机的几种系统进行过比较，得出次级负

荷传感系统能更好地满足液压挖掘机独特的功能要求。这可以解释为什么力

士乐公司在液压挖掘机上放弃了负流量控制而前瞻性地决定采用了最先进最

有前途的负载独立流量分配系统(LUDV)。博世力士乐公司LUDV系统除了

节能和良好的控制生能，还结合现代小型挖掘机的要求有许多独特的优点和

功能。因此本论文主要针对于此控制系统进行必要的研究。以下就节流控制、

LS控制与LUDV控制分节对比分析。

3．2节流控制系统

节流控制系统是挖掘机上使用较早的一种控制方式，l：t女H现在用于小挖
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的东明四泵节流控制液压系统就是其中～种，而博世力士乐公司较早的节流

控制形式一般为旁路节流。

3．2．1节流控制系统的控制原理

如图3-2所示⋯m，，该图说明了源自定量泵系统的节流控制形式在中位、

精调阶段和全开阶段的流动状况。

E． I
缓

。，，，，，，，

谬缪醐 缪溯
f一

也一

霞黝缓
I ⋯⋯⋯毫
图3-2节流控制流动状况

在中位时，泵卸荷；在精调阶段时，一部分油回油，另一部分去负载，

从而实现小流量情况下的精细作业；在全开阶段，液压油的回油口断开，全

部进入负载，进行快速作业。实际上，每个换向联可相当于一个三位四通的

换向阀与一个三位二通的换向阀叠加而成。无论是正流量控制还是负流量控

制，都存在旁路节流的特点。正流量控制通过旁路节流建立起工作压力，负

流量控制通过回油压力控制泵的排量。

3．2．2节流控制系统的特性分析

如图3—3所示，P口分两条支路分别进入两个换向联，实现并联方式，

因此负载1的工作不会将负载2切断。对于并联系统，每个换向联的入口压

力都相等，都来自同一压力P，有多少联的换向阀，就分成多少条支路。前

联的工作与否，并不会切断供油压力P，各工作联互不干扰。取两联来研究

其控制特性及协调性，根据文献【1，28】可以得到如图3—4所示的曲线图。
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图3-3用户间并联节流控制系统

a)控制范围曲线 b)复合动作时的流量变化

图3_4用户间并联系统的特性曲线

图3．4a分四个方面考虑节流控制的单负载运行的控制范围，其一是在最

大流量高负载情况，其二是最大流量低负载情况，其三是最小流量高负载情



西南交通大学硕士研究生学位论文 第30页

况，其四是最小流量低负载情况。从图中得到：各控制起点分别在手柄开度

为岛，仍，岛和以，各控制范围分别为以。旷巩，‰易，幺，旷岛和‰巩，
因此，在同一输入流量情况下，低负载用户比高负载用户的控制起点提前，

随着负载的增加，其控制范围相应减小；针对同一负载，最大流量比最小流

量情况下的控制起点提前，相应控制范围也大。所以并联节流控制系统的控

制范围与控制起点受以下几点影响：其一是流量大小；其二是负载大小。图

3．4b显示了复合动作的流量变化曲线，其中负载1压力为20MPa，负载2的

压力为IOMPa，在幻～t2时间段内，负载1对应的主阀开口增加，其流量相应

增加，在时间ts时，负载2对应的主阀开口开始增加，到时间为t4时，两流

量之和大于泵所提供的最大流量，随着负载2的阀口进一步增加，因负载2

的压力比负载1低，负载2的流量增加，负载1的流量减小，直到时间ts时，

重负载1停止运行。因此，此控制方式下的多用户复合动作时，如出现流量

。供应不足，低负载用户可以导致高负载用户速度减小直至停止，其复合工作

较差。

3．2．3节流控制系统的特点

从换向阀的结构以及各开口度下的流通情况，并接合其控制特性，我们

可以得出节流控制系统的特点。

首先优点为：结构简单、耐用；价格便宜；对于油液的污染不特别敏感。

其次缺点在于：控制与负载的变化有关，高压、小流量时控制范围较窄；

用户之间相互影响；两个以上负载同时动作，有可能导致较高负载变慢甚至

停止；效率比较低，需要较大的冷却器；不宜用于安全性要求较高的场合，

比如起重机等。

因此，节流控制系统不是其效率不高，就是控制性不好。因此就要求有

一种系统即有较高的效率，又有很好的可控性，这就要求通过操纵阀的流量

能够按用户的要求进行控制，如图3．5所示，根据伯努利流量方程：

Q；KA临
其中 K一流量常数；

彳一阀开口面积；

△P一阀口前后压差

因此流量(即速度)不仅仅与节流口(即 图3-5节流阀
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阀的开口)面积有关，而且与负载压力有关，如果通过压力补偿保证△P恒

定，那么流量就只与阀的开口面积有关，与负载的变化无关，这就是所谓的

负荷传感系统。

3．3负荷传感控制系统(LS)

负荷传感控制系统的形式一般分为开芯系统和闭芯系统，其中开芯系统

由定量泵、三通减压阀和溢流阀组成；闭芯系统由变量泵和带有LS功能的

阀组成。在开芯系统中，泵总是输出100％的流量，系统的压力就为负载压

力和压力补偿阀压力卯之和，此形式的系统存在着较多的溢流损失与部分
的节流损失。在闭芯系统中，泵输出外负载所需的流量，此形式的系统没有

溢流损失，但存在着部分的节流损失与低负载用户的节流损失。因此，负荷

传感系统相比节流控制系统而言，其节流损失减少很多，因此系统的效率提

高。因变量泵能够按需提供流量，因此目前用负荷传感的大多数小型液压挖

掘机采用闭芯液压系统。以下就闭芯负荷传感控制系统进行控制特性分析。

3．3．1 LS的控制原理

如图3-6所示，两个执行元件的负荷压力

分别传感到各自的压力补偿阀，其中经梭阀得

到的较高的压力P再传送到变量泵去控制斜

盘角度。因此，负荷传感系统的主要特征是时

刻检测负载压力和液压泵的输出压力，根据负

载的瞬时需求，调整液压泵的输出流量大小，

即按负载需求对液压泵的流量进行瞬时控制。

因而从本质上讲负荷传感系统是基本的功率

匹配系统。

如图中所示，当加上定差减压阀2、8后，

则操纵阀压差为：

E ，

△P一尸1一P2 z r弹警／一恒定／^

其中 △尸L操纵阀压差；

图3—6 LS系统原理图

l—梳量调节阀；2、8—压力补偿阀；

3、继拟操纵阀；瑚阀；
5、雠拟负载
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P1—压力补偿阀阀后压力：

P2—操纵阀阀后压力；
，，r压力补偿阀弹簧压力；
彳—压力补偿阀作用面积

因其压差基本恒定，对于单个用户而言，其负载特性较好，并且当流量

供应充足时，有很好的复合控制性。

3．3．2 LS闭芯系统的特性分析

从节流控制特性曲线看出，其控制起点、控制范围受负载、流量的影响，

复合动作时，并联用户问也相互影响。根据文献【1，28]得到的特性曲线图如

3．7所示，其中包括控制范围以及复合运行情况。

流量
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a)控制范围曲线 ”复合动作时的流量变化

图3．7 LS控制系统特性曲线

t

时间

如图3．7a所示，其中虚线表示泵的流量变化，实线表示负载的流量变化，

重负载与轻负载重合。从图中可以看出，无论泵的转速为最高／／pmax或者最低

npmin时，负载的控制起点都是岛，因此控制起点不受负载大小与流量大小的

影响；最高转速与最低转速情况下的控制范围分别为靠盯．以与珏岛，即转速

越高，控制范围越大，因此，控制范围受流量大小的影响。如图3．7b所示为

复合动作流量变化情况，实线表示了两负载的流量变化曲线，压力为20MPa

的重负载1从tl开始增加到某一值，压力为IOMPa的轻负载2从f?开始增加，

在f，时刻开始，两负载所需流量大于了泵所提供的最大流量，此时，随着负
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载2对流量需求的进一步增加，负载1的流量减小，直到f。时刻轻负载2的

流量占据了所有流量，重负载1停止运行。在图中，tl～t3之间为流量非饱和

区域，其余为流量饱和区，从分析得到，此控制方式特点是在流量饱和区域

内低负载用户可以降低高负载用户的速度直至停止。

3．3．3 LS控制系统的特点

LS控制系统可以控制单个用户系统，也可以控制多个用户系统，并且泵

所提供的流量应该满足系统的需要，压力补偿阀才能起相应的作用，否则与

节流系统无异。当流量供应不足时，根据液体流向压力较低的支路，所以低

负载用户将抢占高负载用户的流量，使其速度降低甚至停止。因此Ls控制

系统适用于流量供应充足的系统，但目前为了降低设备造价，装机功率不可

能也没有必要达到设备各个部分所耗最大功率的总和。因此，常利用尽可能

小的装机功率完成所需要完成的工作，使设备更加小巧、精密，性能价格比

更高，在市场上更具竞争力。那么，系统就非常可能为流量饱和的形式，为

使其仍能具备负荷敏感的优势，人们开发了下面要分析的与负载无关的流量

分配系统简称LUDV系统，以弥补Ls系统在饱和状态的缺陷。

3．4 负载独立流量分配系统(LUDV)

低压执行器当出现流量饱和时，合理的解决办法是让各执行器都相应地

减少供油量，对应各阀杆操作行程按比例分配流量。实现的途径是将压力补

偿器进行改进，让它起负荷均衡器的作用，通过对低压回路的压力补偿器进

行节流使之与高压回路的负载压力相同，这样各路负荷相等，避免了液压油

优先流向低压回路的问题。通过压力补偿阀的均衡负荷作用，使所有阀杆的

进出口压差都相等，执行器同时动作时，通过各阀杆的流量只与阀杆的行程

有关。当流量饱和时，根据各阀的行程等比例分配各路的流量。通常称具有

该功能的系统为分流比负载敏感系统，就是所谓的负载独立流量分配系统㈨。

3．4．1 LUDV的控制原理

图3—8所示为LUOV原理图，我们可以看出，LUOV系统与普通负载传感不

同的是：
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1．压力补偿阀3、7设在节流阀2、8之后。

2．负载压力信号取的是由梭阀6决定的系统中的最高负载信号，而不是

取自自身。

根据压力补偿阀的受力平衡可得：

只×Ak=己xAk+E

只一己=E／4 (3—1)

￡=巴+E／4

式中尸：r-操纵阀2、8阀后压力；

岛广．最大负载压力；

彳r0}、偿阀3、7作用面积；

删h偿阀3、7弹簧压力；
B一泵的出口压力；

蚌操纵阀2、8的压力损失
因为弹簧刚度很小，所以R很小，即

只基本相等。

由式(3-1)可得：

△只一△只_⋯一只一只 (3-2)

从公式中看出，所有节流环节(即所

有多路阀的开口前后)的压差都相等。则

图3—8流经两阀的流量：

． Ql=c，4√2％
”c：彳：√2％

图3．8 LUDV系统原理图

1—审耗量调节阀；2、蝴拟操纵阀：
3、7—压力补偿阀；4、孓—模拟负载；

6_-梭阀

(3．3)

(3．4)

式中 C卜c2一流量常数；

彳j、彳广操纵阀2、8的开口面积；
卜油液的密度

根据式(3-1)、(3-2)、(3-3)和(3-4)可知，两回路所得流量只与换

向阀开度成比例，速度刚度好。一般我们将AP作为系统控制的△P。流量充

足，纰．必。⋯．只一￡，泵提供总的并与所有阀的开El成比例的流量。当

系统处于饱和状态，纰，必的值下降，但仍然纰一AP：，泵提供仍与所有
阀的开口成比例的流量，即仍与负载无关。
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3．4．2 LUDV闭芯系统的特性分析

流量
Qmax

Qrain

根据文献【1，281得到的LUDV控制系统的特性曲线如图3-9所示：
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a)控制范围曲线 b)复合动作时的流量变化

图3-9 LUDV控制系统的特性曲线

如图3—9a所示，与LS控制系统一样，其控制起点与负载大小和流量大

小无关，控制范围受流量大小的影响。如图3．9b所示为复合动作流量变化情

况，实线表示了两负载的流量变化曲线，压力为20MPa的重负载1从tl开始

增hn至tJ某一值，压力为10MPa的轻负载2从f?开始增加，在fJ时刻开始，两

负载所需流量大于了泵所提供的最大流量，此时，随着负载2对流量需求的

迸一步增加，负载1的流量减小，与LS控制系统不同在于：负载1与负载2

的流量是与各阀开口面积成比例的变化，直到f。时刻各阀开口面积一样，此

时两负载的流量也一样。在图中，tz～ta之间为流量非饱和区域，其余为流量

饱和区，从分析得到，此控制方式特点是在流量饱和区域内低负载用户不会

降低高负载用户的速度，实现了复合动作的协调性。

3．4．3 LUDV控制系统的流量分配与功率分配

图3．10显示了在系统中LUDV的流量分配曲线，最下面曲线图表示泵

的最大供给流量80L／min。整个过程由虚线分成四大部分：第一部分是各操

纵阀的开口不变，相应的流量维持不变；第二部分是负载2的操纵阀开口开

始增加，直到两负载流量的和刚好等于泵的最大输出流量；第三部分是负载
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2的操纵阀开口进一步增加，此时流量供应不足，负载2的流量增加的同时，

负载1按开口面积比相应减少；

第四部分是分别成比例分配并达

到平衡阶段。当通过阀1流量为

70I_／min，阀2流量上升到

40L／min时，流经两阀的总流量

110L／min，超过当前泵的最大供

给流量701_／min，就按比例向各

阀分配流量，此时流过阀1和阀

2的流量分别为：

Qa一70x(80／110)一50．9L／min

Q2—40x(80／110)=29．1L／min

比例分配说明其优良的操纵

性。另外从功率损失方面考虑，

LUDV系统相应地少了溢流损失

与节流损失，但为了满足流量饱

和情况下的协调性，所采取的压

、

＼
负载1 50．9

——

l

／负载2 29．1／
——

t

-二；r

泵况重叫

图3．10 LUDV流量分配

力补偿阀通过产生部分压力损失，以便实现各操纵阀出口负载压力相等，产

生的补偿压力因流量存在便产生功率损失，因此本控制系统一般多用于负载

相差不大的系统。本例中考虑三个动作复合运行的情况，如果负载1的压力

最大，负载2的压力最小，多用户并联系统的功率分配曲线如图3．11所示，

可得：

N总=【Qi+Q2+Q3)×Q墨+△只J

N损1=Q1×△墨

N损2=Q2×(△E+△最) (3—5)

Ⅳ损3=Q3×(△毋+△￡)

Ⅳ总损2Ⅳ损l+Ⅳ损2+Ⅳ损32【Q1+Q2+Q3且lE+Q2△最+Q3△B

式中 ⅣP系统消耗的总功率；
Ⅳ剪小Ⅳ帮2、Ⅳ押广负载1、负载2、负载3的功率损失
由式(3．5)可知，由于置远大于AP，故对于单负载系统，理论上系统

效率可以达到95％以上，但对于多负载时，如果负载压力相等的话，与单缸
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动作时的效率相同，

大，损失趣多。

负载压力相差趣
P

3．4．4 LUDV控制系统的特点

通过以上节流控制系统、LS控制

系统以及LUDV控制系统比较分析得

到LUDV控制系统的优点在于c3z]：

1．多个负载在微控范围内同时进

行精密控制，与负载无关；

2．通过置后的压力补偿阀，改善

了流量饱和系统；

3．容易对系统进行扩展，较小的

接管费用；

P1

P3

P2

图3．11 多用户并联的功率分配

Q

4．系统效率比节流控制高，即冷却器较小。

从实际来看，小型挖掘机的各个工作之间的压力相差不是很大，而对于

大型挖掘机，因其自重很大等原因，导致复合动作时，各个负载间压力相差

很大，根据效率损失分析可知LUDV系统适合小型挖掘机。但是，LUDV系统

同样存在一些不足，首先，当采用斜盘式油泵时，其系统对油液污染较敏感；

其二，通过实践证明其系统对震动也很敏感；另一方面，在流量不足时降低

控制范围。

因此应该注意的是：用于多负载系统时，应让经常同时运动的负载压力

尽可能的接近，否则，多个负载以不同的压力工作时系统效率较低，也就是

说，与泵控系统相比时需要的冷却器要大。基于以上问题，LUDV系统还有

待于进一步优化。

3．5本章小结

本章全面分析了目前液压挖掘机的几种控制形式，详细介绍了博世力士

乐公司的节流控制系统、负荷传感系统与LUDV控制系统，主要从各自的工

作原理、特性曲线与协调性方面进行了全面的分析，为接下来的控制系统的

仿真提供了理论基础与判断标准。
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第4章液压控制系统仿真

本章利用AMESim仿真软件，首先在流量饱和情况下，对负荷传感与流量

独立分配控制系统进行了建模和动态仿真并对仿真结果进行对比分析，分析

了各自的复合动作情况。其中针对负载的变化对流量的影响情况和阀口开口

面积对流量的影响情况进行了对比分析；其二以建立的LUDV模型为基础，根

据样机PZ70-7的液压系统原理图以及相关参数，增加并完善了部分液压件模

型如液压泵的控制系统、一次安全阀、二次安全阀、冲洗阀等，并运用了

AldESim软件的超级元件功能建立了比较完善的液压系统，得出了一系列曲

线，并与后面的样机测试结果作比较，论证系统模型的正确与否，提出一种

新型的液压系统设计方法。

为了达到上面的目的，首要任务就是建立数学模型，然后才可能进行计

算机仿真研究，而建模是一件相当复杂的工作。AMESim(Advanced Modeling

Environment for Simulation of engineering systems)是一个图形化的开发环境，

用于工程系统建模、仿真和动态性能分析㈨。面向工程应用的定位使得

AMESim成为在汽车、液压和航天航空工业研发部门的理想选择。工程设计

师完全可以应用集成的一整套AMESim应用库来设计一个系统，所有的这些

来自不同物理领域的模型都经过严格的测试和实验验证的。／h～lESim软件的建

模过程主要分为AMESim模型图标符号输入、AMESim模型类型选取、

AMESim参数的设定与AMESim模型运行四个步骤，本文对控制系统的建模

仿真基本按照此步骤完成。

4．1 LS与LUDV系统建模

本节的目的是针对目前挖掘机上使用较多的两种液压控制系统LS和

LUDV进行对比仿真。不同于以往的分析，以实际的数据和曲线直观地说明

了各系统的负载特性和用户问的影响情况。

4．1．1控制系统原理图

如图4-1所示，为两系统的原理图。本仿真以此作为基础，以AMESim
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软件建模仿真。

LS控制系统的原理是：当负载5与负载6同时工作时，通过操纵阀3、

7的压差分别由各自的压力补偿阀2、8控制，根据压力补偿阀上的受力平衡，

压差维持在压力补偿阀的弹簧设定压力约为1．4MPa。LUDV控制系统的原理

是：当负载12、13同时工作时，通过操纵阀10、16的压差分别由各自的压

力补偿阀11、15控制，因压力补偿阀的一端压力都来自于梭阀的最大负载压

力，使操纵阀10、16的出口压力相等，因操纵阀的入口压力都为泵的出口压

力，所以两操纵阀的压差基本相等。其压力一般为2MPa。

a)LS控制系统 b)LUDV控制系统

图4_1 LS与LUDV控制系统原理图

1、蝴量调节阀；2、8、11、15—压力补偿阀；3、7、10、16—模拟操纵阀；
4、14—梭阀；5、6、12、13—模拟负载

从图4．1看出，两控制系统的不同之处在于：

1．对于LS控制系统，压力补偿阀2、8位于模拟操纵阀之前；对于LUDV

控制系统，压力补偿阀11、15位于模拟操纵阀10、16之后。

2．对于LS控制系统，来自梭阀4的最大压力仅反馈到流量调节阀1上；

对于LUDV控制系统，来自梭阀14的压力不仅反馈到流量调节阀9上，还作

用于压力补偿阀11、15上。

4．1．2控制系统建模

文中用到的库主要有机械库、液压库、信号库等，其中压力补偿阀2、8、
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11、15以及流量调节阀1、9因软件没有此类模型，因此采用AMESim软件

所带的液压元件设计库进行设计。其建模步骤为：首先根据各控制阀的结构

以及工作原理，通过液压元件设计库提供的模块设计各控制阀，然后在各库

中选取动力装置、变量液压泵以及各控制信号，最后根据原理图4．1建立起

如图4-2所示的仿真模型。

仿真的关键是元件模型的选择和参数的设定。对液压系统进行仿真时，

系统整体结构的数学模型及结构参数和实验数据很重要，精确地设定这些参

数往往要比确定系统的数学关系式困难得多。很多参数没有办法精确设定，

只有通过不断仿真进行参数调整。

在本系统中，各阀阀芯的主要参数如表4．1所示，弹簧的主要参数如表

4．2所示，其中压力补偿阀11、15的弹簧刚度与预压力不设置。各阀芯参数

以及液压缸参数设定如图4．3至图4．7所示。

幻Ls控制系统仿真模型
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b)LUDV控制系统仿真模型

图4．2液压控制系统仿真模型

1一流量调节阀：2、8、1l、1卜压力补偿阀；3、7、lO、16一模拟操纵阀；
4、12一梭阀；5、6、13、14—模拟负载；9一变量液压缸

表4-1阀芯主要参数

名称 位移(mm) 质量(kg) 直径(mm)

LS控制阀1 -3-+3 0．01 7

压力补偿阀2、8 0-+8 0．02 15

压力补偿阀1l、15 0—，+5 0．02 10
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表4-2弹簧主要参数

名称 刚度(N／咖) 预压力(N)

Ls控制阀1 8．7 92．6

变量液压缸9 8．8 320

压力补偿阀11、15 5 247

图4-3 LS控制阀1的阀口参数

爹，·—7了F了_≯荔荔罚⋯巧刀—扩—⋯¨—。可砺—万7冒。’¨7了
|Title ～。 ]Value |Unit I ⋯

index 0f mdtaulic fluid 0

spool diamatel 15 mm
‘

rod diameler 7mm j

maximgm flow coefficient 0．7 null ：

criticat flow number 1 00 null i

underlap corresponding to zero displacement 0mm
；

underlap corresponding to minimum area 0mm 耄

underlap corresponding to maximum area l e+030mm

chamber lengl[h at Zel'O displacement 0mm ；

iet angle 69 degree

iet force coefficient 0 null 一-⋯⋯。—⋯——。i。。i㈣⋯⋯一一。。。k。。。。。。。。一．；z
图4．4压力补偿阀2、8的阀口参数

乡。斑引嬲—疆缓¨"镪“0“■0强■10强翻
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图4-5变量液压缸5、13模型参数

图粕压力补偿阀11、15的阀口参数

仿真时主要考虑的是系统的复合动作，主要涉及到泵的控制部分、模拟

操纵阀、压力补偿阀以及液压缸。图4．2为应用AMESim软件建立的液压系

统仿真模型。液压输入取带流量调节的变量泵，排量为71ml／r，最高输入转

速为2200r／min。液压缸选用系统模型HJ010，管道选用系统模型HL000、

HL02、HL01等。压力补偿阀、流量调节阀与变量液压缸模型，利用HCD液
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压元件设计库分别建立其机械模型，如图中所示的压力补偿阀2、8等的模型。

控制油管的管径为8mm，吸油管的管径为60．3mm，压力油管的管径设为

19mm，回油管的管径为32mm。

图4-7变量液压缸6、14模型参数

因本系统涉及到的参数很多，此处列举了其主要部分，其它参数在默认

的参数下稍作修改得到。

4．2 LS与LUDV系统仿真

4．2．1 负载的变化引起流量的变化情况

为了LS与LUDV系

统更好的比较，两系统的

输入条件设定一样，模拟

操纵阀的最大开口信号为

60，负载2的负载压力为

90kN，相应的操纵阀开口

信号设为30；负载1的压

力如图4培所示，相应操

纵阀的开口信号分别为

15 20 25 30 t(s)

图4．8液压缸5、13负载压力
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20、40和60时，仿真负载变化引起的流量变化情况。仿真时间设为30s，采

样时间设为0．05s。

O(L／min)

1一模拟操纵阀3的流量曲线

2一模拟操纵阀7的流量曲线

Q(L／min)

a)Ls控制系统仿真曲线

1一模拟操纵阀10的流量曲线

2一模拟操纵阀16的流量曲线

1——
2一一

0 5 10 15 20 25 30
t(s)

b)LUDV控制系统仿真曲线

图4-9开口信号为20时的流量变化曲线

扣

∞

∞

∞

帕

∞

0



西南交通大学硕士研究生学位论文 第46页

Q(L／min)

1一模拟操纵阀3的流量曲线

2一模拟操纵阀7的流量曲线

Q(tJnan)

1一模拟操纵阀10的流量曲线

2一模拟操纵阀16的流量曲线

1

2——一

O 5 10 15 20 25 30
t(s)

b)LUDV控制系统仿真曲线

图4．10开口信号为40时的流量变化曲线

扣

∞

∞

∞

帕

扣

0
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Q(L／min)

1一模拟操纵阀3的流量曲线

2一模拟操纵阀7的流量曲线

a)Ls控制系统仿真曲线

1一模拟操纵阀10的流量曲线

1——

2一一

0 5 10 15 20 25 30 t(S)
b)LUDV控制系统仿真曲线

图4．11开口信号为60时的流量变化曲线

当模拟操纵阀1的开口信号为20、40和60时，其流量变化曲线如图4-9，

4．10和4．11所示，图a为LS系统，图b为LUDV系统。

从仿真曲线可以得到：

1．当开口信号为20时，LS系统的流量变化不大，对另一负载有一定影

响。LUDV系统的流量基本不变。
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2．当开口信号为40时，LS系统的流量在t=20s时因负载的突变有明显

变化，导致另一负载的速度明显降低；LUDv系统的流量基本不变。

3．当开口信号为60时，LS系统的流量在t=20-～30s时占用了系统的全

部流量，导致另一负载停止运行，并且在t=10s与t=20s时，负载的变化引

起流量发生了明显的变化；而对于LUDV系统，流量基本保持不变。

因基于AMESim的液压控制系统动态仿真结果可信度较高，建立的仿真

模型，充分考虑了整个油路的容积特性、液动力、管路等因素，通过仿真并

对负荷传感与独立流量分配控制系统的特性进行了验证，得出负载与流量变

化曲线。从以上分析可以得出：

1．当随着开口的增加，流量需求增加，LS控制系统出现了高负载压力的

执行器的速度降低直至停止运行，而LUDV控制系统按比例将流量分配给各

执行器，而不是流向轻负载的执行器。

2．在t=10s与t=20s两时，因负载的突然变化，导致此时流量出现明显

波动，基本上在1．5s之内达到平衡，系统比较稳定。

4．2．2操纵阀开口的变化引起流量的变化情况

假设条件如下：负载1为80KN，负载2为120KN，操纵阀2为全开，

操纵阀1即模拟操纵阀3、10的开口信号如图4．12所示，输入信号60时为

全开，仿真时间和采样时间同上，仿真结果如图4．13。

60

0 5 10 15 20 25 30
t(s)

图4．12模拟操纵阀3、10的开13信号
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QO．／min)

1一模拟操纵阀3的流量曲线

2一模拟操纵阀7的流量曲线

Q(L／min)

a)Ls控制系统仿真曲线

l一模拟操纵阀10的流量曲线

2一模拟操纵阀16的流量曲线

0 5

1——
2——一

10 15 20 25 30
t(S)

b)LUDV流量变化

图4．13流量变化曲线

从图4．13中可以得出：

1．在0"-'-'5S期间，两阀的开口不变，各负载的流量维持不变。

2．在5S"'25S期间，操纵阀1的开口信号由20增加到60，对于LS系统，

负载1的流量增加到最大流量，负载2的流量减小到0；对于LUDV系统，

负载1的流量增加，负载2的流量减小，在25s时，两负载的流量基本相等。

3．在25s'--'30s期间，因为阀的开口都为全开，此时各流量维持不变。

∞∞帕扣∞∞∞怕扣0扣

加

∞

∞

∞

柏

扣

0
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以上可以说明：在流量供应不足时，对于LS系统，随着阀口开度的进

一步增加，对流量的需求也进一步增加，重负载2的流量减小，直到为0，

因此符合前面的理论分析，即LS系统在流量供应不足时，低负载用户可以

降低高负载用户的速度直至停止；对于LUDV系统，随着阀口开度增加，各

负载的流量按各阀口面积按比例分配，如当开口都为全开时，各分得80I．／min

左右的流量，从而论证了LUDV多用户系统优越的协调性。

4．3样机液压系统建模与仿真

根据第三章的理论分析知，LUDV系统的节能性与协调性都比较好，仿

真结果与理论分析一致，证明LUDV模型符合实际情况。一种新型的设计方

法，不仅需要理论支持，也需要实践来证明。本节结合样机对LUDV控制系

统进一步完善，对液压泵功率曲线、动臂快速上升时间以及斗杆快速挖掘时

间进行仿真，与后面的试验曲线形成比较。

4．3．1系统建模

4．3．1．1 系统原理图及其建模

根据样机的液压系统原理图2．3，将以上的LUDV控制系统原理图进一

步完善，建立多路阀的进油联模型以及A10V071泵模型，可以得到如图4．14

所示的液压系统原理图，本仿真模型只考液压缸的单方向运行情况，因此本

原理图中没有加入换向阀，没有考虑换向功能，但该原理图可以体现整机液

压系统的单动作与复合动作的工作情况。

根据上述建模方式，按照图4．14的原理图将图4．2b的LUDV模型进一

步完善，可得到如图4．15的仿真模型，在LUDV控制系统的基础建立了两

个超级元件，一是冲洗阀1，二是变量液压泵2。同时加入了一次溢流阀与二

次溢流阀。一次溢流阀的设定压力为26MPa，二次溢流阀的设定压力为

28．5MPa，除新加的两个超级元件外，其它参数引用上面LUDV模型中的参

数。本系统所得到的仿真结果将直接与后面的样机测试曲线进行对比，从实

际情况分析该模型的准确与否。
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图4-14整机液压系统简化原理图

1—冲洗阀；2、5一次级溢流阀；3—动臂油缸；4—斗杆油缸；6—变量泵
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图4．15整机液压系统简化模型

l—冲洗阀：2—变量泵

4．3．1．2超级元件的机械模型

1．冲洗阀

在液压系统中，冲洗阀是集成在多路阀之中，从图2．5可知，冲洗阀的

流量在工作期间始终维持在O．07I／min，并且作为Ls回路的卸荷等作用。因

此建立的模型正确与否，就取决工作期间流量是否为O．07I／min。

冲洗阀的图形符号如图4．15的1所示，其内部结构如图4．16。
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图4．16冲洗阀模型

2．变量液压泵

从第二章分析得到，本机所使用的是博世力士乐A10VO油泵。其具体原

理图如图2．4a。其超级元件图行符号如图4．15的2所示，其内部结构如图4．17。

该模型不同于以上的泵控回路，在本设计中，严格按照图2．4的原理图修改得

到，包括流量调节、压力调节与功率调节，并且引入了机械模型的杠杆，实

现了A10VO变量泵机械模型的构建。通过数据测量以及参数调整可得到泵的

主要参数如表4．3所示：

表4-3液压泵参数

类型 值 单位

功率弹簧1 19．2 N／nun

功率弹簧2 49 N／mm

变量缸大径 27．8 mm

变量缸小径 14 mm

节流阀1直径 1 mm

节流阀2直径 0．4 mm

杠杆力臂 81．5 nlm

弹簧3刚度 56．9 N／ram

弹簧4刚度 8．7 N／mm
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图4．17变量泵机械模型
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4．3．2系统仿真

在上节中，通过比较LS与LUDV控制系统的复合性得出：LUDV控制

系统具有良好的控制特性与精细操纵能力。整个系统的泵回路与多路阀回路

模型的准确与否直接关系到仿真结果的准确程度，根据上面的模型，本节进

行三个部分的仿真。一是液压泵的功率曲线：二是动臂快速上升与斗杆快速

挖掘的时间；三是针对冲洗阀流量曲线。

根据以上参数，本节将对液压缸的参数进行调整，其中图4-18中左边油

缸设为动臂油缸，右边设为斗杆油缸，最终参数确定如表4-4所示，其它参

数不变。

表4-4液压缸参数

类型 油缸行程(mm) 缸径(mm) 杆径(舢吣

动臂油缸 740 115 65

斗杆油缸 860 90 55

1．液压泵功率曲线

图4-18液压泵功率曲线

仿真条件为图4．15中的动臂缸对应的操纵阀全开，另一个操纵阀全关，

动臂缸的负载由9MPa增加到27MPa，为了增加仿真时间，将动臂缸的行程

先改为3000m，目的是在有效的仿真时间内防止动臂缸到头导致压力上升。

仿真时间为16s，采样时间为0．01s，结果如图4．18所示。



西南交通大学硕士研究生学位论文 第56页

2．动臂与斗杆快速上升时间

本仿真条件是将液压缸的参数设定如表4-4所示。分别在2s时将每个负

载对应的操纵阀单一的全开，发动机以2200r／min转速运行，仿真时间设为

5s，采样时间O．Ols，分别得到的流量曲线图如图4-19所示。

Qq_lmin)

lI『『『i一一|_『：：II
f

’"

j

Q(IJmin)

2·0 3·0 4·0 5·0
t(s)

a)动臂快速上升时流量曲线

2．0

b)斗杆快速挖掘时流量曲线

图4．19动臂、斗杆回路流量曲线

t(s)

从图中我们可以得到：动臂缸快速上升时间约为2．6s，斗杆快速上升时

间约为2．3s。
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3．冲洗阀流量曲线

从第二章分析得到，冲洗阀集成在多路阀里面，该阀作为LS回路的卸

荷作用，流量过大会导致功率损失过大，因此博世力士乐公司通过特殊方式

将其流量设定为0．07I_／min，在整个工作时间内，始终保持在0．07I,／min左右，

大大地减少能量损失。本仿真条件与斗杆上升时间仿真参数设定一致，得到

如图4-20所示的流量曲线。

图4．20冲洗阀流量曲线

从曲线图可知，从2s开始斗杆缸开始动作时，其流量突然增加然后1s

左右回到O．072Umin的流量，直到4．3s时斗杆上升到最高，此时因阻力的迅

速增加，导致回路上的流量轻微波动。因此，冲洗阀的模型是符合设计要求。

4．4本章小结

本文首先从复合性方面进行了LS与LUDV复合动作的对比仿真，结果

与第三章的理论分析一致；同时对LUDV系统进行了完善，根据样机选择的

液压系统与相关液压件及辅件建立了比较完整的液压系统仿真模型，并对液

压泵功率和多路阀流量进行了仿真，为样机测试作好准备。
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第5章试验测试

实践是检验真理的唯一标准，而试验研究则是科学研究的最基本的方法。

前面各章节论述了液压挖掘机液压控制的基本理论和方法，以及在此基础上

所做的建模、仿真设计。为了理论与实践结合，参与了样机PZ70．7液压系统

的设计，在挖掘机整机上进行了安装试验，通过挖掘机的实际工作来验证运

用LUDV系统的正确性以及通过试验曲线得出仿真曲线的准确与否。

5．1试验目的

挖掘机要进入市场，整机试验是必由之路。针对样机在未调试情况进行

连续挖掘工作，并对整个挖掘阶段中存在的问题进行记录。样机测试的目的

就是对解决以上存在的问题，并对机器的启动与所有的功能进行优化。针对

于样机测试得到的一系列曲线，作为本文需要，本章提取了试验曲线中的功

率曲线，动臂快速上升流量变化曲线以及斗杆快速挖掘的流量变化曲线，与

仿真结果进行比较，论证仿真模型的准确性，从而得出这种设计方法在工程

运用上的价值。

5．2液压实验相关硬件设备

图5-2所示是样机PZ70—7实物图。在

液压挖掘的调试中，所要检测的有发动机转

速、液压油温度、阀的出口压力以及泵的出

口流量，因此用到转速传感器、温度传感器

以及压力传感器与流量计等等。因为在测试

主要对数据进行准确的采集，如图5-1所示

为14个双通道的数据采集设备：图5_3所

示为多路阀集成，在上面集成了一系列测压

接头，采集换向联的主油口和控制口压力。

图5-1数据采集设备
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图5．2样机Pzm7

幽5—3多路阀集成
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5．3液压试验及分析

样机测试的目的是针对液压挖掘机性能的优化，由专业调试人员专门针

对于主机特点进行液压系统相关部分的调整，以达到液压系统、发动机及工

作状况彼此更佳的匹配。因此主要包括油泵试验与调节、SXl4多路阀试验与

调节、回转转速测试与调节和行走动态系统测试与调节。为了论证第四章所

建模型的准确与否，本节就具有代表性的几个测试进行分析，其一是油泵功

率调节；二是SXl4多路阀试验中的动臂上升时间与斗杆快速挖掘时间的调

节。在试验中有以下要求：

1．测量时，压力接头接在最末端，比如斗杆就接在斗杆缸的进或出油口，

这样才能测量出准确的压力损失。

2．一般测试应该预热，因为测试在40℃以上时，液压油才能达到相应

的最佳性能。

3．流量计作为精密测量仪器，在接头的两端不能都为刚性物体，应用带

软管的接头。

5．3．1液压泵功率调节

因本样机用的发动机的额定功率为42．9kW，相比液压泵的初始功率不能

很好的匹配，为了使液压泵与发动机更好的匹配，根据同类型的挖掘机，并

接合挖掘时的状况，通过调试前一段时间的挖掘试验，发现其功率过大，不

能与发动机达到很好的功率匹配，最终把液压泵的功率调节为29kW。其调节

油泵功率方法是调节功率弹簧的初始压力，当油泵功率调定后，将发动机以

最高速度运行一段时间，直到液压油的温度为45℃以上，此时液压油达到最

大的性能，此温度下开始进行数据采集，并通过相关的软件将得到的数据进

行处理，得到相应的曲线。其测试的条件是通过操纵手柄的开度来控制铲斗

缸，并将铲斗全部打开，通过调节二次溢流阀的弹簧压力使其二次压力由

10MPa左右逐渐增加最大并保持一段时间，然后又逐渐减小到最小，实质就

是液压泵的负载压力逐渐增加到最大保持后又减小到最小，流量计接在液压

泵的出口处，通过采集到的泵的出口压力与出口流量，分析处理得到的功率

曲线如图5-4所示。
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图54液压泵的功率曲线

从功率曲线图可以得到：液压泵的输出为29kW，在t=7s附近液压泵开

始进入功率调节阶段，在7s到10．5s期间，压缩第一根功率弹簧，在10．5s

到17s期间，压缩第二根弹簧，通过压缩这两根刚度不同的弹簧，得到如图

左半部分的图形。同理当负载压力由最大到最小得到如图右半部分的曲线。

对比图4．18的仿真曲线与图5．4测试曲线，功率变化曲线基本一致，功率调

节时间的不同在于其压力上升时间不同，理论分析与试验数据都说明该模型

得到的功率曲线比较贴近实际，仿真模型准确。

5．3．2动臂快速上升时间与斗杆快速挖掘时间

动臂手柄全开，铲斗快速自地面至最高，动臂油缸的流量变化曲线如图

5．5：
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控制斗杆的手柄全开使斗杆快速挖掘时的流量变化曲线如图5．6：
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图5-6斗杆快速挖掘时流量变化曲线

从流量变化曲线5．5得到的动臂快速上升时间为2．8s。从图5．6可知，斗

杆快速挖掘时间为2．5s，表5．1是试验数据与仿真数据的对比。
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表5-1试验与仿真数据对比

类型 动臂快速上升时间(s) 斗杆快速挖掘时间(s)

试验 2．8 2．5

仿真 2．6 2．3

从表5-1可知，仿真所得到的时间与试验得到的时间基本一致，相比同

类型的挖掘机，其速度适中，从而证明仿真模型可信。

5．4本章小结

通过以上试验得到的曲线可以得出：

1．通过调试后，液压挖掘机的液压泵的功率调节为29kW，相比同类型

的挖掘机功率稍小，原因是所选择的发动机功率偏小，调节后的功率能与发

动机很好的匹配，能够满足挖掘要求。试验曲线与仿真曲线的一致性说明了

A10V071模型比较准确。

2．对比试验得到动臂快速上升时间、斗杆快速挖掘时间与仿真模型得到

的曲线，我们可以看出，其值非常接近，相比同类型的其它挖掘机，速度适

中，说明建立的多路阀液压回路与液压缸模型比较准确。
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第6章 结 论

中国经济平稳发展，为中国小挖市场渐趋活跃提供了良好的宏观环境，

今后相当长时间中国小挖市场仍将持续增长，市场前景诱人，潜力巨大。在

技术方面，挖掘机产品的核心技术就是液压系统设计，因此对挖掘机液压系

统进行深入的研究具有很重要的现实意义。本文基于一个完整的产品PZ70-7

的研发、设计、制造及试验的过程，对小型液压挖掘机的液压系统进行了研

究，是一次理论与应用相结合的有益探索，并试图将一种新的设计方法运用

到工程设计中，此方法的成功性将有利于液压挖掘液压系统的设计以及样机

的调试优化。

对全文总结如下：

1．本文对小型液压挖掘机的液压系统进行了研究，重点研究了液压控制

系统，从理论分析、建模仿真以及试验对液压系统的动态特性进行了详细的

比较。

2．采用了国际先进的仿真软件AMESim对LS系统与LUDV系统进行

了对比仿真，通过曲线图直观说明了LUDV系统良好的复合性以及精细工作

能力，并在此LUDV系统上进行完善，建立了整机模型。

3．通过液压配套件厂家的专业调试人员进行了液压系统的一系列调试优

化并得到了相关曲线，本文对油泵功率调节曲线、动臂快速上升时的流量曲

线以及斗杆快速挖掘时的流量曲线与仿真结果进行了对比，其结果的一致性

证明了LUDV模型正确，从而说明LUDV系统得到的仿真结果可信。

4．因本文主要就LUDV系统的协调性与LS系统进行了研究，但是针对

LUDV系统与LS系统的节能性本文没有比较，目前节能性研究的文章很多，

但液压系统的功率损失仍然相当大，因此有待于进一步研究。

5．本文尽管对液压泵与多路阀进行了比较详细的建模，但是因为很多参

数没有办法准确的确定，更没有建立完整的液压控制油源以及各马达回路，

用于工程实践还有一定的距离。

6．试验证明，运用AMESim软件对液压系统进行仿真研究是一种有效

的手段，如果在挖掘机液压系统设计时建立好完善的整机模型，无论是对液

压挖掘机的节能性计算还是对于散热性计算都有重要的实际意义，并且在液

压配套件特别是辅件的选择上起指导作用，同时有利于样机调试。
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7．由于时间和客观条件的限制，样机测试时没有办法同时测量两条支路

的流量，如果增加几个流量计，将有利于进一步研究工作负载间的复合动作。
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